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ABSTRACT 
The  wear  of  railway  axle  bearings  is  an  important  phenomenon.  Rail  companies must  keep  their  rolling  stock  in  a 
serviceable condition as excessively worn bearings can contribute to safety issues such as vibrations, excessive clearances 
and  possibly  even  derailments.  At  present,  maintenance  scheduling  is  typically  performed  at  predetermined  time 
intervals. Predicting the wear and degradation of the bearings, would enable operators and bearing manufacturers to 1) 
optimise  the  design  and maintenance  of  the  bearings,  and  2)  quantitatively  determine  the  best  time  to  replace  the 
bearings. This paper presents a model developed for predicting the wear  in radially  loaded spherical roller railway axle 
bearings. It uses a slice method to calculate the roller load, traction and creep distribution along the roller for the contact 
mechanics,  and  predicts wear  using  a  frictional  power model.  The model  is  first  validated with  the wear  in  a  thrust 
bearing in the literature and then used to predict wear in the radial bearing. The wear contribution from each roller in the 
loading zone due to the radial loading is calculated and combined for an overall wear profile.  
1. INTRODUCTION 
The wear and degradation of railway axle bearings poses a great cost to the rail industry. The sheer number of 
rolling stock and the physical demands needed to overhaul a single bearing means that replacing the axle bearings is 
a  big  task,  and  costs  the  operators  in  the  order  of millions  of  dollars  to  service  a  single  fleet  of  trains.  In  the 
literature, there have been several contributions which relate to the issue at present: Modelling of a spherical roller 
thrust  bearing  in  the mild wear  stage was  successfully  performed  by Olofsson  et  al  (Olofsson,  Andersson,  and 
Bjorklund 2000). This forms the central part of this paper. In other work, Nilsson et al (Nilsson, Svahn, and Olofsson 
2006) counted the number of scratches  from diamond particles on the contacting surfaces of a bearing and then 
attempted to predict the wear after a much longer running time. For a view on the position of wear in the overall 
picture of bearing damage, El‐Thalji and Jantunen (El‐Thalji and Jantunen 2014) provide a good introduction. There 
are many wear  formulae  in  the  literature. The most  common  is  the Archard  (Archard 1953)  ,  and  the  frictional 
power wear methods, used in the study of wheel‐rail contact by Meehan and Daniel (Meehan and Daniel 2008). A 
feedback model  for wear was  used  by Meehan  et  al  (Meehan  et  al.  2009),  to  simulate  the wear  in wheel‐rail 
contact. This is described more in Section 2. Contact fatigue is a common failure mode for rolling element bearings, 
however  this  failure mode has not been observed  in  the present application with  the bearings of  interest  in  this 
study. The present research provides a description of the modelling processes used to determine the wear profile of 
a railway axle bearing (radially loaded spherical roller bearing), which may help to indicate the expected life of the 
bearing. 
2. MODELLING 
In the model, an iterative method was implemented, following the feedback loop shown in Figure 1. This 
feedback loop is based on that by Meehan et al (Meehan et al. 2009) . It is iterative as it calculates the wear in the 
bearing over time, depending on the feedback of previous worn profiles. This makes it adaptive, which is 
appropriate as the wear for each cycle depends on the effects of the previous wear cycles. As each iteration of the 
loop runs, there are several major stages of calculation. 
1. The simulation starts with a new, unworn profile, then takes into account the previous wear. 
2. The loading on each roller (which may depend on a dynamic condition) is calculated 
3. The normal force determines the amount of frictional power generated in the sliding and slip regions of the 
rolling contact. The  frictional power  is determined by  the contact mechanics. The contact mechanics  for 
each  roller  is  calculated  based  on  the  slice method  used  by  Olofsson  et  al  (Olofsson,  Andersson,  and 
Bjorklund 2000). The pressure on each slice depends on the profile of the roller and raceway, which change 
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as wear occurs. The changing conditions of the lubricant and the amount of third body particles present are 
assumed to affect the value of the friction coefficient used at this step. The amount of wear debris present 
is dependent on the worn volume removed from the bearing raceways. 
4. The change  in wear height  for one  iteration  for each slice  in  the  roller/raceway contact depends on  the 
frictional power from the previous step. The value of the wear coefficient used at this step is assumed to be 
affected by 3rd body effects and lubricant film effects. 
5. The wear height  is accelerated  for each  slice using a  single acceleration  factor, which  linearly  scales  the 
wear for one revolution to extend to multiple revolutions for each iteration. 
6. The  iteration  increments,  with  the  new  iteration  using  the  previous  worn  profile  as  a  basis  for  the 
calculation of the next profile. 
 
  
Figure 1. Feedback model for adaptive wear prediction 
2.1 Thrust bearing 
To develop a reliable model for the wear in a railway axle bearing (radially loaded spherical roller bearing) (the 
radial bearing model), the method used by Olofsson et al (Olofsson, Andersson, and Bjorklund 2000), for a spherical 
roller thrust bearing (the thrust bearing model), was chosen to provide a benchmark validation from the literature. 
Olofsson et al’s  (Olofsson, Andersson, and Bjorklund 2000) analysis of  the  thrust bearing determines  the normal 
load  in the contact between the raceway and the roller. The contact  is broken up  into slices perpendicular to the 
axis of the roller. The Palmgren (Palmgren 1959) relation for determining the normal load on a cylinder‐to‐cylinder 
contact is used, by dividing by l (the effective contact length), to work out the normal load per unit length at each 
slice. The relation for the normal load per unit length is given in Equation 1, where ߜ is the normal approach (how 
much the original circular profiles overlap), ݈ is the effective contact length and ݌ is the normal load per unit width. 
Figure 2 shows the contact broken into slices, the normal approach and the normal load applied. 
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2. Determine  the maximum normal  approach ߜ௠௔௫ of  the  roller‐raceway  contact  (this  is  the  same  as ߜ  in 
Figure 2). This  is calculated using the same  iterative method for the normal  load distribution  in the thrust 
bearing model (where ߜ is incremented until the correct total normal load Q0 is achieved).  
3. Determine the load distribution factor ߝ from Equation 7 
ߝ ൌ 	12 ൬1 െ
ݑ௥
2ߜ௠௔௫ ൅ ݑ௥൰ 
(7) 
where ݑ௥  is the radial clearance in the bearing. 
4. Determine ܬ௥ሺߝሻ from the lookup table in Changsen and Zhaoying (Changsen and Zhaoying 1991). 
5. Determine Q0 from Equation 8: 
ܳ଴ ൌ 	 ܨ௥ܼܬ௥ሺߝሻ 
(8) 
The new Q0 is different to the Q0 determined in Step 1, and therefore ߜ௠௔௫ will have changed. Therefore, 
Steps 2 to 5 are iterated, until Q0 converges. 
6. Once the final value of Q0 has been found, the loads on each of the other rollers in the  
bearing can be obtained using Equation 9 
ܳట ൌ 	ܳ଴ ൤1 െ 12ߝ ሺ1 െ ܿ݋ݏ߰ሻ൨
ଵ
௧  
(9) 
where ܳట  is  the  load on  the  roller at angle ߰  from ܳ଴.t    is a constant, with  the value of 2/3  for a point 
contact (correct for a ball or spherical roller bearing). 
The effect of the total radial load, Fr on the load on each roller in one half of one side of the bearing (the roller 
loads are symmetrical) (the number of rollers per side of the bearing, Z, is 22) is shown in Figure 5 A). 
 
Figure 5. A) Dependence of roller load on total radial load in a spherical roller bearing. For this case, the radial 
clearance is 0.145 mm, B) Dependence of roller load on radial clearance in a spherical roller bearing. For this case, 
the bearing load is 20000 N per side of the bearing. 
This  figure shows that as the total radial  load  is  increased, the  load on the rollers  increase, with more rollers 
being engaged  in the  loading as the  load  increases (e.g. Roller 3 at 1.0x104 N). Due to the upward radial  load, the 
rollers in the bottom half of the bearing will always be unloaded (for rollers 6 to 11, ܳట ൌ 0). 
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This is performed by defining the code that determines the individual roller loads (based on the total radial load 
on the bearing) as a function that can be called during simulation. This means that  it provides different  individual 
roller loads depending on the total radial load on the bearing. The total radial load is able to varied as often as once 
per iteration (and this is affected by the acceleration factor). The bearing loads are generated and stored in a vector 
when the simulation is initialising, so that complicated loading patterns can be simulated (e.g. statistical variation). 
The outer race is assumed to be held loosely in the housing, allowing the wear to be uniformly distributed around 
the inner and outer raceways. 
3. RESULTS 
The thrust bearing model was run as a simulation with the parameters as in Table 1 and the results and descriptions 
can be seen in Sections 3.1 and 3.2. 
 
Table 1. Parameters used in the thrust bearing simulation. 
Parameter   Symbol Value (thrust, radial)  Units
Coefficient of friction  μ 0.05
Shear Modulus G 79000 N/mm2 
Poisson’s Ratio ν 0.3
Density of Steel ρ 7800 kg/m3
Length to centre of roller (thrust)  86.3 mm
Angle of roller to bearing axis 
(radial) 
11.5 degrees
Inner Race radius (radial)  107.5 mm
Outer race radius (thrust, radial)  114, 104 mm
Roller radius (transverse)  109.5, 100 mm
Roller diameter (thrust, radial)  25.48, 19.7 mm
Roller width (thrust, radial)  30, 27.6 mm
Number of rollers  (thrust, radial)  m 15, 22
Number of slices along the roller  1000
Axial load (Contact load tuned to) , 
Radial load (per side of bearing) 
113000 (4153), 20000 
 
N
(Dimensional) Wear coefficient  k, k1 15ൈ10‐10 mm2/N
Frictional Power wear coefficient  k2 0.78ൈ10‐16 kg/(N*mm)
Number of revolutions of the shaft 
per cycle pass (thrust, radial) 
6000, 10 million 
Number of cycle passes (thrust, 
radial) 
80, 50
 
 
3.1 Final Wear Profile for the Thrust Bearing Model 
The  thrust bearing model was  run,  to  compare with  the  results of Olofsson et al  (Olofsson, Andersson, and 
Bjorklund 2000). A close approximation was able to be achieved to the experimental wear profile as shown in Figure 
7.  
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From Figure 8 B) it can be seen that there are three main peaks of wear, with little to no wear at the points of 
no‐slip. Each  colour  represents  the wear profile at  that point  in  the  life of  the bearing. 500M  revs  translates  to 
roughly 10 years of wear. The wear progresses evenly over  life of  the bearing. The  traction and wear curves are 
asymmetrical, due to the fact that the rolling cone intersects the contact asymmetrically giving asymmetrical wear. 
It  can be  seen  that  the points of no  slip  in Figure 8 B)  correlate well with  the  central  intersections of  the  zero‐
traction  line  in Figure 8 A). This  is due to the fact that where there  is no traction, there  is no sliding and thus, no 
wear. 
4. CONCLUSIONS 
A  initial thrust bearing model of a spherical roller bearing has been compared to Olofsson et al’s (Olofsson, 
Andersson,  and  Bjorklund  2000)  article,  and  the  simulation  of    the  wear  profile  is  reasonably  close  to  the 
experimental profile. Using this model with some changes for the new geometry and radial loading, a prediction of 
the wear in a railway axle bearing (the radial bearing model) was able to be made with calculations of the load on 
each  roller  in  the  loaded  zone of  the bearing. This was performed  along with predictions of  the  traction  in  the 
contact, all of which may be  important  for determining the  lifetime of the bearing. This paper contributes to the 
literature by extending the models used by Olofsson et al (Olofsson, Andersson, and Bjorklund 2000) and Meehan et 
al (Meehan et al. 2009) to be used for radially  loaded spherical roller bearings, as can be found  in passenger train 
fleets. With  this  research,  it  is possible  to determine  the wear  in  the bearings, according  to  the  frictional power 
wear formula, giving an indication of the life of the bearing. 
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